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АНАЛИЗ ДИНАМИКИ РОТОРА ТУРБОКОМПРЕССОРА  
НА ПОДШИПНИКАХ СКОЛЬЖЕНИЯ С ПЛАВАЮЩИМИ ВТУЛКАМИ 
 
П.А. Тараненко, О.К. Слива, Е.А. Задорожная, Н.А. Хозенюк 
 
 
Рассмотрен несимметричный гибкий ротор турбокомпрессора, опирающий-
ся на подшипники скольжения с плавающими втулками. Рабочая частота враще-
ния ротора составляет 70 000 об/мин. Построена дискретная модель гибкого ро-
тора и исследованы установившиеся режимы движения ротора. Найдена частота 
вращения, составляющая 85 000 об/мин, выше которой несущая способность 
подшипников исчерпывается. 
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В высокооборотных роторах турбокомпрессоров наддува дизельных двигателей широкое 
применение получили подшипники скольжения с плавающей втулкой. Введение в конструкцию 
подшипника плавающей втулки и второго смазочного слоя привело к появлению в системе устой-
чивого предельного цикла, размеры которого удовлетворяют условиям работоспособности под-
шипников в широком диапазоне рабочих частот вращения ротора. Появление в системе устойчи-
вого предельного цикла открыло возможности управления его размером путем выбора конструк-
тивных и режимных параметров ротора и гидродинамических опор с плавающими втулками на 
ранних этапах их проектирования. В большинстве работ расчет амплитуд устойчивых предель-
ных циклов и нагруженности подшипников выполняют с использованием модели «автономной 
опоры», содержащей две массы (цапфу и втулку) и два смазочных слоя, исключая вал, связы-
вающий два подшипника. Однако такой подход не позволяет определять форму установивше-
гося движения ротора, обусловленную взаимосвязью ротора и обоих подшипников в единую 
систему.  
Модели многомассовых гибких роторов на двух подшипниках с плавающими втулками ис-
пользовали C.-H. Li [1], A. Boyaci [2], B. Schweizer [3, 4], C. Holt [5], что позволяло расчетным 
путем исследовать форму установившегося движения ротора и ее влияние на нагруженность 
подшипников. Однако этот вопрос в указанных работах не рассмотрен. 
Поэтому исследование формы установившегося движения единой системы «ротор – под-
шипники с плавающей втулкой» и ее влияния на нагруженность подшипников представляется 
актуальным. 
Модель ротора 
Ротор турбокомпрессора наддува дизельного двигателя приведен на рис. 1. Он представляет 
собой вал, на котором консольно закреплены колесо компрессора и колесо турбины. Вал опирает-
ся на два подшипника скольжения с пла-
вающими вращающимися втулками. Каж-
дый подшипник содержит два смазочных 
слоя. В корпусе подшипника и втулки 
предусмотрены отверстия для подачи сма-
зочного слоя. Рабочая частота вращения 
ротора составляет 70 000 об/мин. 
Расчетная дискретная модель ротора 
на подшипниках с плавающими втулками 
приведена на рис. 2. Независимо от жест-
кости опор форма вынужденных колеба-
ний ротора в технически реализуемом 
диапазоне частот вращения определяется 
вкладом лишь первых двух его изгибных 
 
Рис. 1. Ротор турбокомпрессора ТКР-8,5С: 1 – плавающие 
втулки; 2 – дистанционная втулка; 3 – колесо турбины; 
4 – колесо компрессора 
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собственных форм. Для их учета достаточно использовать дискретную модель ротора с малым 
числом степеней свободы.  
Дискретная модель ротора (рис. 2) построена с использованием аналогии между задачей оп-
ределения величин ее масс и математической задачей построения интерполяционной квадратур-
ной формулы с заданными узлами. Этот метод позволил обеспечить высокую степень динамиче-
ского подобия дискретной модели континуальному прототипу при использовании всего лишь  
4 сосредоточенных масс. На рис. 3 приведены две низшие собственные формы конечноэлемент-
ной (показаны точками) и дискретной (показаны сплошной линией) моделей.  
 
Рис. 2. Расчетная дискретная модель ротора на подшипниках с плавающими втулками 
 
 
Рис. 3. Собственные частоты и формы континуального ротора  
и его дискретной модели 
 
Эти собственные частоты и формы найдены при жесткостях опор, линеаризованных в уста-
новившемся режиме на рабочей частоте вращения. 
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Система уравнений 
Систему уравнений модели «ротор – подшипники с плавающей втулкой» («ротор – ППВ») 
образуют уравнения движения цапф (1), дисков (2), и втулок (3): 
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в которых учтены гироскопические моменты и инерционные нагрузки (4) 
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 (5) 
Вектор состояния системы содержит 44 элемента, 28 из которых (линейные и угловые пере-
мещения и скорости цапф и втулок) входят в правые части уравнений Рейнольдса [6] 
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из решения которых определяются [7] эпюры избыточных давлений, а их интегрированием – 
реакции и моменты внутренних (s) = (1) и внешних (s) = (2) смазочных слоев (7) 
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В выражениях (1)–(7) приняты следующие обозначения: 
x, y, z – декартова система координат, в которой определяются перемещения и углы поворота 
элементов дискретной модели; 
i, j =1,2 – индексы, соответствующие дискам компрессора (1) и турбины (2); 
k =1,2 – индексы, соответствующие опорам ротора; 
mi, mЦk, mВТk – сосредоточенные массы дисков, цапф и втулок; 
Jxi, Jyi, Jzi, JxВТk, JyВТk, JzВТk – массовые моменты инерции дисков и втулок относительно осей 
x, y, z; 
xi, yi, xЦk, yЦk, xВТk, уВТk – абсолютные смещения геометрических центров дисков, цапф и втулок 
вдоль осей x и y; 
θxi, θyi, θxВТk, θyВТk – абсолютные углы поворота дисков и втулок вокруг осей x и y; 
* *,i ix y , 
* *,xi yi  – смещения и углы поворота сечений ротора как абсолютно твердого тела 
ˆ ˆ,i ix y , ˆ ˆ,xi yi  – перемещения и углы поворота i-го сечения ротора вокруг осей x и y, обуслов-
ленные его изгибом; 
eРi, eЦk, αРi, αЦk – эксцентриситеты неуравновешенных дисков и цапф ротора и фазовые углы, 
отсчитываемые от оси х против часовой стрелки; 
ω – угловая частота вращения вала вокруг оси z; 
ω2k – угловые частоты вращения втулок вокруг их геометрических центров; 
φk – углы поворота втулок вокруг их геометрических центров; 








ij  – статические коэффициенты влияния вала в плоскости zy; 
Fxj, Myj, Fyj, Mxj – силы и моменты, действующие на вал со стороны дисков; 
Fexj, Feyj, FexЦk, FeyЦk – силы инерции неуравновешенных дисков и цапф; 






















zkT  – моменты трения вокруг осей x, y и z, действующие на k-ю 
втулку со стороны внешнего (1) и внутреннего (2) смазочных слоев; 
a, b – осевые координаты первой и второй опор ротора; 
li – осевые координаты дисков, l1=0; 
t – время; 
g – ускорение свободного падения; 
2ks ksE    – параметр, характеризующий безразмерные скорости движения ks  вдоль линии 
центров k-го шипа относительно k-й втулки (s = 1) и k-й втулки относительно корпуса (s = 2); 
2ks ks sG      – параметр, характеризующий угловые скорости s  вращения линии центров 
k-й цапфы относительно k-й втулки (s = 1) и k-й втулки относительно корпуса (s = 2); 
 1 1 1 1cos sin /k Цk k Цk kx y C          – безразмерная скорость движения цапфы относитель-
но втулки вдоль линии центров; 
 2 2 2 2cos sin /k ВТk k ВТk kx y C        – безразмерная скорость движения втулки относитель-
но корпуса вдоль линии центров; 
 1 1 1 1sin cosk Цk k Цk k kx y e          – безразмерная угловая скорость вращения линии 
центров шипа относительно втулки; 
 2 2 2 2sin cosk ВТk k ВТk k kx y e         – безразмерная угловая скорость вращения линии 
центров втулки относительно корпуса; 
 1 /k ВТk      – безразмерная угловая скорость вращения цапфы относительно втулки; 
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2 /k ВТk    – безразмерная угловая скорость вращения втулки; 
1 2ks ks ksG      – параметр, характеризующий скорость вращения плоскости перекоса; 
1 2ks ksE    – параметр, характеризующий безразмерные скорости движения ks  геометриче-
ских центров торцов цапф относительно торцов втулок вдоль линии, соединяющей геометриче-
ские центры торцов k-й цапфы и k-й втулки (s = 1) и геометрических центров торцов втулок вдоль 
линии, соединяющей геометрические центры торцов k-й втулки и корпуса (s = 2); 
   *1 1 2k x Ц Цy y b a      – угол поворота ротора как абсолютно твердого тела вокруг оси х; 
 εk2 = θxВТk – угол поворота оси k-й втулки вокруг оси х; 
   *1 1 2k x Ц Цy y b a              – безразмерная угловая скорость ротора как абсолютно 
твердого тела вокруг оси х; 
*
2k xВТk     – относительная угловая скорость k-й втулки вокруг оси х; 
20 2k ВТk yВТkx x B    ,  20 2k ВТk xВТky y B     – горизонтальное и вертикальное пере-
мещения геометрического центра торца k-й втулки относительно корпуса; 
 *1 20 2 0k Цk y kx x B x     ,  *1 20 2 0k Цk x ky y B y      – горизонтальное и верти-
кальное перемещения геометрического центра торца k-й цапфы относительно торца k-й втулки; 
2 20 0 0ks ks kse x y     – смещение геометрического центра k-й цапфы относительно геомет-
рического центра k-й втулки (s = 1) и геометрического центра торца k-й втулки относительно 
корпуса (s = 2); 
   2 20 0ks ks ks sx y C     – безразмерное перемещение геометрического центра торца 
k-й цапфы относительно торца k-й втулки (s = 1) и торца k-й втулки относительно корпуса  
(s = 2); 
 1 1 1 1 1 10 cos 0 sin /k k kx y C         – безразмерная скорость движения геометрического 
центра торца цапфы относительно геометрического центра торца втулки вдоль линии центров; 
 2 2 2 2 2 20 cos 0 sin /k k kx y C         – безразмерная скорость движения геометрического 
центра левого торца втулки относительно корпуса вдоль линии, соединяющей их центры; 
cos 0 0ks ks ksx e  , sin 0 0ks ks ksy e , – величины, определяющие углы наклона βk1, βk2 
линий центров на торцах k-й цапфы и втулки. 
   * 1 2x Ц Цy y b a   ,    * 1 2y Ц Цx x b a    ,    1i ib l b a   ,    2i il a b a   , 
   1 kk b a   ,  1 cosks ks ksh       , 0/ks ks   ,        2 0, /s s s sk kp p z     , 
/s s sz z r , /s s sC r , /ks ks se C , 
2 2
1k Цk Цke x y    , 
2 2
2k ВТk ВТke x y  , Цk Цk ВТkx x x   , 
Цk Цk ВТky y y   , Цk Цk ВТkx x x      Цk Цk ВТky y y     , 1 1cos k Цk kx e , 1 1sin k Цk ky e  , 
2 2cos k ВТk kx e , 2 2sin k ВТk ky e . 
Уравнения Рейнольдса (6) с учетом перекосов цапф во втулках и втулок в корпусе получены 
при основных допущениях гидродинамической теории смазки, дополненных допущениями абсо-
лютной жесткости цапф и втулок, и решаются при условиях Свифта – Штибера (8) с учетом ис-
точников для подачи смазки: 
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замыкающих систему выражений (2)–(7). 
Алгоритм расчета 
На первом этапе выполнены расчеты для следящей опоры – без учета перекоса втулки отно-
сительно ротора и корпуса. Решение уравнений (1)–(7) выполнено интегрированием по времени 
от начальных условий до установления колебаний методом Рунге – Кутты – Мерсона с перемен-
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ным шагом. Для решения уравнений Рейнольдса использованы аналитические аппроксимации, 
приведенные в работе [8], и адаптивный многосеточный алгоритм [9]. 
Практически вся вычислительная трудоемкость при интегрировании системы уравнений 
движения (2)–(3) заключена в пятикратном решении уравнения Рейнольдса для каждого из 4 сма-
зочных слоев на каждом шаге по времени. Поэтому представляется рациональным использование 
приближенных методов расчета реакций для поиска вектора состояния, близкого к установивше-
муся режиму. 
В качестве приближенного метода расчета опорных реакций использованы аналитические 
аппроксимации реакций смазочного слоя [6]. Использование этих зависимостей позволило быст-
ро найти установившийся режим и использовать его в качестве начального приближения для 
дальнейшего уточненного расчета. 
Численные эксперименты показали, что интегрирование с переменным шагом при величине 
погрешности ε = 10–3, определяющей величину текущего шага по времени, приводит к заниже-
нию амплитуд установившихся колебаний примерно на 6 %. Поэтому расчеты динамики ротора 
выполнены при величине ε = 10–5…10–6. 
Выполнено две серии расчетов установившихся режимов модели ротора, приведенной на 
рис. 2, в широком диапазоне частот вращения от 0 до 150 000 об/мин. В каждом расчете задана 
постоянная частота вращения и выполнено интегрирование по времени от начальных условий до 
установления колебаний. 
 
Результаты первой серии расчетов 
В первой серии расчетов использована идеальная модель подшипника, без отверстий, темпе-
ратуры в смазочных слоях приняты постоянными. 
В установившемся режиме найдены линеаризованные жесткости опор, определены собст-
венные частоты и формы изгибных колебаний и построена диаграмма Кэмпбелла (рис. 4). 
Выполнен анализ формы 
движения ротора (рис. 5). На ма-
лых частотах вращения от 10 до 
7 000 об/мин реакции, действую-
щие на цапфы со стороны внут-
ренних смазочных слоев, верти-
кальны и удовлетворяют условиям 
статического равновесия ротора. 
С ростом частоты вращения 
ось ротора поворачивается и ротор 
занимает почти горизонтальное 
положение. При дальнейшем уве-
личении частоты вращения в ком-
прессорной опоре начинаются ав-
токолебания и ротор начинает  
совершать прецессию с частотой  
Ω ≈ 0,3n (начало зоны II). В тур-
бинной опоре, нагруженной зна-
чительно бóльшими силами веса, 
автоколебания еще отсутствуют. Около частоты 12 000 об/мин в автоколебания вовлекается цапфа 
турбины, так что в зоне III ротор представляет собой систему двух связанных через него автоко-
лебательных подсистем (подшипников с плавающими втулками). 
При увеличении частоты вращения свыше 15 000 об/мин форма колебаний в зоне III, несмот-
ря на удаление от первой резонансной частоты, остается конической вплоть до 82 000 об/мин.  
На 82 000 об/мин при переходе через вторую резонансную частоту форма прецессии скачком из-
меняется на цилиндрическую. На этой же частоте происходит резкое увеличение амплитуд коле-
баний ротора и нагруженности подшипников. При этом амплитуды колебаний ротора и нагрузки 
на подшипники, резко возросшие на второй резонансной частоте nрез2, в зарезонансной области не 
уменьшаются. 
 
Рис. 4. Диаграмма Кэмпбелла 
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Результаты второй серии расчетов 
Вторая серия расчетов выполнена с учетом конструктивных особенностей опор скольжения и 
изменения температур в смазочных слоях. Результаты расчета приведены на рис. 6. Величина 
дисбаланса принята равной d0 = 0,15 г
 · см, температура подачи смазки равной Твх = 80 °С, давле-
ние подачи – Pвх = 0,4 МПа. В результате установлено, что за второй резонансной частотой, рас-
положенной, как и в первой серии, между 80 000 и 85 000 об/мин, внутренний зазор в компрес-
сорной опоре оказался практически полностью выбранным, что недопустимо для подшипников,  




Рис. 6. Минимальные толщины и температуры во внутренних смазочных слоях  
компрессорной и турбинной опор 
 
Таким образом, найдена частота вращения, при превышении которой ротор на подшипниках 
скольжения с плавающими втулками становится неработоспособным. Эта частота для рассмот-
ренной конструкции ротора составила около 82 000 об/мин и оказалась достаточно близка к его 
рабочей частоте 70 000 об/мин. 
 
Заключение 
Создан пакет программ, который позволяет рассчитывать установившиеся и неустановив-
шиеся режимы движения системы «ротор – подшипники скольжения с плавающей втулкой» с 
учетом конструктивных особенностей опор скольжения и изменения температур в смазочных 
слоях. Применение этого пакета позволяет оценивать амплитуды колебаний высокооборотных 
роторов малоразмерных турбомашин и гидромеханические характеристики их опор скольжения 
на ранних стадиях разработки новых и модернизации существующих подшипниковых узлов. 
1. Предложены алгоритм и программа расчета динамики ротора турбокомпрессора на под-
шипниках с плавающими втулками. Алгоритм и программа расчета позволяют одновременно 
учесть упругие и инерционные свойства ротора, реакции смазочных слоев, которые определяются 
из численного решения уравнения Рейнольдса, и связанность движения ротора и подшипников 
скольжения с плавающими втулками. 
2. Построена дискретная модель гибкого ротора турбокомпрессора с четырьмя сосредоточен-
ными массами. Эта модель динамически подобна ее континуальному прототипу по первым двум 
изгибным собственным формам. Для построения модели использован научно обоснованный ме-
тод, который обеспечил высокую степень динамического подобия при минимально возможном 
числе сосредоточенных масс дискретной модели. 
3. Разработан алгоритм расчета реакций смазочных слоев, состоящий из двух этапов. На пер-
вом этапе реакции смазочных слоев и амплитуды предельных циклов определяются в гладком 
подшипнике по аппроксимирующим зависимостям [8]. Эти результаты используются в качестве 
начальных приближений на втором этапе. На втором этапе реакции смазочных слоев и амплитуды 
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предельных циклов определяются с использованием адаптивного многосеточного алгоритма  
[9, 10], с учетом конструктивных особенностей опор скольжения и изменения температур смазоч-
ных слоев. Использование алгоритма, состоящего из двух этапов, позволило на порядок ускорить 
расчет установившегося режима движения ротора по сравнению с алгоритмом, содержащим 
только второй этап. 
4. Установлено, что ротор турбокомпрессора представляет собой сложную механическую 
систему, включающую в себя две связанные через него автоколебательные подсистемы – под-
шипники с плавающей втулкой. Показано, что у ротора рассматриваемого типа в практически 
достижимой области частот вращения существуют две формы прямой регулярной несинхронной 
прецессии: коническая – с противофазным, и цилиндрическая – с синфазным движением цапф. 
Переход от конической формы к цилиндрической происходит скачкообразно на второй резонанс-
ной частоте вращения ротора nрез2 и сопровождается недопустимым повышением нагрузок на 
подшипники во всей зарезонансной области. Показано, что резонансная частота вращения ро-
тора турбокомпрессора ТКР-8,5С составляет nрез2 = 82 000 об/мин и близка к его рабочей часто-
те nраб = 70 000 об/мин. 
5. Обеспечить работоспособность подшипников с плавающими втулками в условиях форси-
рования рабочих частот вращения роторов турбокомпрессоров возможно лишь за счет повыше-
ния второй резонансной частоты системы «ротор – подшипники», что требует максимального 
увеличения жесткости ротора и подшипников. 
 
Работа выполнена при поддержке Российского фонда фундаментальных исследований 
(грант № 13-08-00875 А). 
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The asymmetric flexible rotor of turbocharger supported by floating ring bearings 
is studied. The operating speed of the rotor is 70, 000 rpm. A discrete model of the 
flexible rotor has been designed. The steady-state mode of the turbocharger rotor is 
considered. Found rotational speed of 85, 000 rev/min, above which the bearing load 
capacity is exhausted. 
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